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1. Вступ
На сучасній стадії розвитку будівельної промис-
ловості України у будівельному технологічному циклі 
штукатурні роботи продовжують визначатися знач-
ною складністю, тривалістю і трудомісткістю. Частка 
даних робіт в загальних витратах праці перевищує 
25 %, а у вартості – 15 %. Через це підвищення продук-
тивності та якості виконання оздоблювальних робіт, а 
також зниження частки ручної праці у сучасному бу-
дівельному виробництві можуть досягатися завдяки 
впровадженню нових механізованих малоопераційних 
технологій виконання робіт. Це можливе за рахунок 
виключення досить значних технологічних перерв, які 
пов’язані із пошаровим ручним нанесенням штукатур-
них розчинів на оброблювані поверхні будівельних 
конструкцій. 
За умови використання існуючих конструкцій роз-
чинонасосів, у деяких випадках при нанесенні штука-
турних сумішей [1, 2] на будівельні конструкції на ви-
ході з магістралі спостерігаються залишкові пульсації 
тиску подачі. Це призводить до втрат розчину, який 
після відскоку від поверхонь та падіння на підлогу 
вже не має потрібних для соплування властивостей. 
У зв’язку з цим, для забезпечення рівномірного розпи-
лювання розчину при нанесенні його на оброблювані 
поверхні на практиці доводиться застосовувати до-
сить енергоємні компресорні установки. Ці установки 
забезпечують подачу стиснутого повітря, яке розпоро-
шує частки штукатурної суміші, що надходять із сопла 
компресорних форсунок. Але в цих випадках через 
використання компресорів суттєво зростає величина 
електроенергії, яку споживає технологічний комплекс. 
При цьому стиснуте повітря утворює із суміші туман із 
частинок піску і цементу, що може викликати захворю-
вання операторів-штукатурів силікозом легень. Рівень 
шуму при використанні стисненого повітря перевищує 
стандартні санітарні норми та негативно впливає на 
слух працівників. 
Для визначення продуктивності процесу перека-
чування будівельного розчину розчинонасосами не-
обхідно знати довжину транспортування, тиск у гід-
росистемі розчинонасоса та реологічні властивості 
будівельного розчину. Дані параметри впливають на 
швидкість рухомих деталей розчинонасоса, тому ви-
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Розглянута по фазах математична модель роботи 
гідроприводу двоциліндрового діафрагмового розчино-
насоса в процесі його роботи, а саме: рух гідроцилін-
дрів, золотників керування та основного золотника. 
Дані, які отримані в результаті дослідження, дозво-
лять ефективніше проектувати обладнання для оздо-
блювальних робіт, орієнтуючись на необхідні показни-
ки (тиск, потужність). В результаті проектування 
конструкції розчинонасоса згідно розробленої мате-
матичної моделі буде забезпечена рівномірність зміни 
тиску подачі розчину, збільшення всмоктувальної 
спроможності та рівня об’ємного ККД. Можливий 
підбір силової установки
Ключові слова: розчинонасос, гідропривод, золот-
ник керування, ККД, будівельний розчин, тиск подачі, 
рівномірність пульсації, оштукатурювання, будів-
ництво
Рассмотрена по фазам математическая модель 
работы гидропривода двухцилиндрового диафрагмен-
ного растворонасоса в процессе его работы, а именно: 
движение гидроцилиндров, золотников управления и 
основного золотника. Данные, полученные в результа-
те исследования, позволят эффективнее проектиро-
вать оборудование для отделочных работ, ориентиру-
ясь на необходимые показатели (давление, мощность). 
В результате проектирования конструкции раство-
ронасоса по разработанной математической модели 
будет обеспечена равномерность изменения давления 
подачи раствора, увеличение всасывающей способно-
сти и уровня объемного КПД. Возможен подбор сило-
вой установки
Ключевые слова: растворонасос, гидропривод, 
золотник управления, КПД растворонасоса, строи-





















швидкості поршня гідроциліндра від часу та тиску в 
окремих ділянках розчинонасоса.
2. Аналіз літературних даних та постановка проблеми
На сьогодні досить широке поширення в розчино-
насосах одержали приводи з кривошипно-шатунним 
механізмом [3], які перетворюють обертальний рух у 
зворотно-поступальний. Ця конструкція забезпечує 
найбільш плавні динамічні характеристики рухомих 
складових насоса, що сприятливо позначається на 
працездатності привода та насоса в цілому. Поряд із 
цим у приводі з кривошипно-шатунним механізмом 
швидкість руху поршня змінюється за законом, набли-
женим до синусоїдального. Саме ця обставина більш за 
все сприяє підвищенню пульсації тиску подачі розчи-
ну до нагнітальної камери. До таких насосів можна від-
нести однопоршневі з безпосереднім впливом поршня 
на середовище. Розчинонасос одинарної дії здійснює 
нагнітання за перший напівцикл, а за другий напів-
цикл відбувається всмоктування перекачуваного сере-
довища до циліндра, тому найбільш сильна пульсація 
виникає саме у розчинонасосів одинарної дії.
Важливою причиною виникнення пульсації тис-
ку подачі є також неповнота всмоктування в робочій 
камері розчинонасоса. Це явище обумовлене розши-
ренням розчину [4] під дією створюваного під час 
усмоктування розрідження, а також наявністю в су-
міші пухирців повітря та розривом струменя розчину 
зниженої рухомості.
Очевидно, виникнення неповноти всмоктування 
спричиняється за рахунок властивостей і складу розчи-
нів [5]. До суміші при її інтенсивному побуджуванні або 
перемішуванні, потрапляє велика кількість дрібного 
пухирцевого повітря. При зниженій рухомості розчину 
пухирцеве повітря в малих розмірах протягом трива-
лого часу зберігається в суміші в нерозчиненому стані. 
Зниження зовнішнього тиску призводить до збільшен-
ня пухирців в об’ємі за законом Бойля-Маріотта.
Виникнення пульсації тиску подачі здійснюється 
також за рахунок такого несприятливого фактору, як 
зворотні втрати розчину при спрацюванні клапанів.
Вважається, що основним джерелом зворотних 
втрат перекачуваного розчину являється наявність 
«мертвого» підклапанного простору, бічна поверхня 
якого обмежена прямим круговим циліндром з діаме-
тром, котрий дорівнює діаметру отвору в гнізді клапа-
на. Якби зворотні витоки визначались тільки величи-
ною «мертвого» підклапанного простору, то пульсація 
тиску подачі розчину мало залежала б від рухомості 
розчину. Але, як показують експериментальні дані, 
чим нижча рухомість розчину, тим вищою є пульсація 
тиску подачі. Значним чином на виникнення пульса-
ції тиску подачі розчину впливають зворотні втрати 
розчину через клапани, які складаються з суми втрат 
через всмоктувальний та нагнітальний клапани.
Таким чином, пульсація тиску подачі розчинонасо-
са викликана як конструктивними особливостями 
приводів [6], так і внутрішніми (реологічними [7, 8]) 
властивостями будівельних розчинів. Причому на ста-
дії проектування нового розчинонасоса постає необ-
хідність розроблення такої конструкції як привода, 
так і всього розчинонасоса в цілому, яка забезпечила б 
мінімальну пульсацію тиску подачі [9].
Існуюча методика розрахунку дійсна лише для 
руху поршня вгору-вниз, що керується золотником, 
та не враховує перекачування розчину за допомогою 
гумових діафрагм [10].
Таким чином, не виявлено досліджень, що при-
свячені процесам, які відбуваються в гідравлічній 
частині гідроприводного розчинонасоса. Ймовірно це 
пов’язано з тим, що попередні дослідження торкалися 
здебільшого процесів, які відбувалися в робочій каме-
рі розчинонасоса. 
3. Ціль та задачі дослідження
Метою роботи є розробка математичної моделі, яка 
опише процеси, що відбуваються під час автоматично-
го зворотно-поступального руху поршня гідроцилін-
дра під дією високого тиску масла. 
Для досягнення мети були поставлені такі завдання:
– проаналізувати всмоктувальну спроможність та 
ступінь рівномірності тиску подачі;
– вдосконалити існуючі методики розрахунку й 
оцінювання технологічних параметрів, які супрово-
джують механізоване оштукатурювання поверхонь;
– визначити характер взаємодії показників прове-
дення процесу подачі. 
4. Матеріали та методи дослідження процесу роботи 
гідроприводного діафрагмового розчинонасоса 
В якості матеріалу для дослідження процесу ро-
боти гідроприводного діафрагмового розчинонасоса 
РНГД-3,8 використовувалася гідравлічна система при-
воду розчинонасоса, яка складається із гідроциліндру, 
золотників керування та основного гідроциліндру. 
Розчинонасос обладнаний двома діафрагмами та при-
строєм перемикання напряму руху будівельного роз-
чину по трубопроводу. Крупність фракцій розчину, що 
перекачується, – до 12 мм, продуктивність – 3,8 м3/год.
5. Результати досліджень процесу роботи 
гідроприводного діафрагмового розчинонасоса
Розглянемо схему (рис. 1) гідравлічної системи 
приводу розчинонасоса, що використовується при 
описі математичної моделі. 
Стан системи будемо описувати такими параме-
трами:
– x(t) – осьова координата поршня гідроциліндра 1, 
що відповідає часу t;
– xпр(t) – осьова координата діафрагми, що відпові-
дає часу t;
– υ(t) – швидкість руху поршня гідроциліндра 1;
– υ2(t) – швидкість руху поршня гідроциліндра 2;
– υос.(t) – швидкість руху основного золотника;
– y(t) – осьова координата поршня гідроциліндра 2, 
що відповідає часу t. 
Наведені вище геометричні та кінематичні параме-
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робочого середовища (масла) описує параметр Pi(t) – 
тиск у різних порожнинах системи.
 
Рис. 1. Схема гідравлічної системи приводу 
розчинонасоса: 1 - гідроциліндр; 2 - гідроциліндр; 
3 - золотники керування; 4 - основний золотник; 
5 - золотники керування; А - штокова порожнина 
гідроциліндра 1; В, D - камери, що утворюють діафрагми; 
С – лінія зливу; Н – лінія нагнітання
Розглянемо рівняння трьох видів, які пов’язують 
вказані вище параметри гідросистеми. Для робочих 













⋅ =∑m Ft  – геометрична сума сил, що діють на робочий орган.
Стисливість робочого середовища (масла) буде 








де P – тиск масла; V – об’єм масла; E – об’ємний модуль 
пружності масла.
Пружність діафрагми описується таким диферен-
ціальним рівнянням:
пр( ) ( ),= υ′x t t  (3)
де пр( )′x t  – осьова координата діафрагми.
Зробимо загально вживані припущення в напрямі 
як складання диференціальних рівнянь, так і вибору 
параметрів стану гідросистеми:
1. Робоче середовище (масло), що має розподілені 
параметри, замінюється моделлю, яка має зосереджені 
параметри. Це означає, що тиск Pi(t) у кожній замкне-
ній порожнині гідросистемі вважається однаковим та 
в її середині не залежить від місця.
2. Миттєве значення витрати масла крізь постійні 
перетини в гідросистемі вважається такими, що до-
рівнюють середньому значенню Q у сталому режимі, 
тобто при відкриванні напірної лінії в яку-небудь 
порожнину тиск буде змінюватись за деяким зако-
ном P(t), а витрати масла у порожнину з боку напірної 
лінії будуть відразу складати Q.
3. При малій довжині гідроліній під час зміни напря-
мів швидкостей руху масла відсутні гідравлічні удари.
Ураховуючи наведені припущення, опишемо рух 
гідросистеми при різних її фазах – розгоні, сталому 
русі і гальмуванні робочих органів (поршня гідроци-
ліндра 1 і гідроциліндра 2, золотників керування та 
основного золотника).
Перша фаза. Розгін поршня гідроциліндра 1 вправо.
Стан системи такий. Поршень гідроциліндра 1 зна-
ходиться у крайньому лівому положенні, а поршень 
гідроциліндра 2 у крайньому нижньому. Золотник 
керування 3 гідроциліндра 2 у крайньому лівому. Ос-
новний золотник 4 у крайньому правому положенні. 
Золотник керування 5 основним золотником у край-
ньому нижньому положенні (рис. 1).
Фазу розгону будемо вважати закінченою у той мо-








де Qo – подача масла від маслонасоса; S1 – площа по-
ршня гідроциліндра 1; 1′S  – площа перетину штока 
гідроциліндра 1.
На поршень гідроциліндра 1 під час розгону діють 
такі сили.
З права наліво – сила інерції F=m·a і сила опору ді-
афрагми Fд, яка знаходиться за таким рівнянням:
д д ,= ⋅F x K  (5)
де K – коефіцієнт пружності діафрагми; xд – осьова 
координата діафрагми; m – маса рухомих деталей (по-
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Координата діафрагми визначається за формулою:
п.п.






де Sп.п. – площа прохідного перерізу напірного патруб-
ка; Вs  – площа камери В.
Зауважимо, що x(t)>xд, тобто швидкість поршня 
гідроциліндра 1 буде більшою, ніж швидкість діаф-
рагми.
Тоді рівняння сили опору діафрагми Fд прийме та-
кий вигляд:
п.п.
д ( ) ,D
В
S
F x t K S
s




















де τ – напруження зсуву розчину; SD – площа камери D.








де τo – граничне напруження зсуву розчину; dV/dr – 
градієнт швидкості, який приймаємо рівним середній 
швидкості υср [11].
Оскільки розчинонасос має дві діафрагми, що 
утворюють дві камери В та дві камери D, то на початок 
роботи права камера В не заповнена розчином. Тому 
одна з сил Fд має τ=0.
Сила опору масла, що йде на злив:
( )зл 1 1 ,= ⋅ - ′МF P S S  (9)
де Pзл – тиск масла на злив.
Зліва направо діє тільки одна сила Fпр, що зумовле-
на тиском масла на поршень з боку штокової порожни-
ни, має такий вигляд:
пр 1 1( ) ( ).= ⋅ - ′F P t S S  (10)
З урахуванням всіх сил, що діють на поршень гід-
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Наступне диференціальне рівняння дійсне для змі-
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де V – об’єм штокової порожнини гідроциліндра 1 і 
лінії від маслонасоса до гідроциліндра 1; V/E= βV
E  
– кое-
фіцієнт об’ємної деформації масла.
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Таким чином, система диференціальних рівнянь, 
що описує розгін поршня гідроциліндра 1 від крайньої 
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Друга фаза. Рух поршня гідроциліндра 2 вгору, 
після того, як золотник керування 3 гідроциліндра 2 
перемістився праворуч за допомогою натискання по-
ршня гідроциліндра 1. Оскільки сила, що потрібна для 
забезпечення спрацювання даного золотника керуван-
ня незначна, то можна нею знехтувати.
Хвостовик гідроциліндра 2 з’єднаний рухомим 
з’єднанням 2 (рис. 2) з хвостовиком золотника керу-
вання 5, тому фаза руху поршня гідроциліндра 2 вгору 
ділиться на дві частини а і б. 
а) Рух поршня вгору, до спрацювання золотника 
керування 5. Поршень гідроциліндра 2 почне свій рух 
тоді, коли поршень гідроциліндра 1 перейде в праве 
граничне положення: x(t)=xo.
Запишемо рівняння руху поршня гідроциліндра 2:
2 2 2 2 рад 2 2( ) ( ) ( ) ,Мm t P S S K S t m g F⋅ υ = ⋅ - - ⋅µ ⋅ - ⋅ -′ ′   (17)
де Kрад – коефіцієнт середньої радіальної швидкості; 
2( )υ′ t  – прискорення поршня гідроциліндра 2; F2М – 
сила опору масла в гідроциліндра 2, що йде на злив, 
F2М=Pзл·S2.
Осьова координата руху поршня гідроциліндра 2 
відповідає його швидкості: 2 2 .( ) ( )= υ′y t t  











Система диференціальних рівнянь прийме такий 
вигляд:
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б) Оскільки, рухоме з’єднання 2 (рис. 2), що пред-
ставляє собою палець, який переміщується по прорізі 
хвостовика золотника керування, то після проходжен-
ня штока проміжку l1 починає спрацьовувати золотник 
керування 5. Тому додаються сили, які діють на даний 
золотник, а саме сила тертя FТР і його власна вага m5:
2 2 2 2
2
рад 1 2 2 5
2 2
( ) ( )
;
( ) ( ),
М ТР
m t P S S
y
K K m g F F m g
l
y t t
⋅ υ = ⋅ - -′
- ⋅µ ⋅ - ⋅ - - - ⋅
= υ′
  (19)
де FТР – сила тертя золотника керування 5, FТР= 
=KТР·Sбок.зол.; KТР – коефіцієнт тертя золотника керуван-
ня 5; Sбок.зол. – бокова площа золотника керування 5; 
m5 – вага золотника керування 5.
 
Рис. 2. Схема з’єднання штока гідроциліндра з хвостовиком 
золотника керування та з флажком нагнітального патрубка: 
1 – флажок; 2 – рухоме з’єднання
Третя фаза. Рух золотника керування 5 угору.
Система диференціальних рівнянь буде така ж, 
як друга частина б другої фази, тому що золотник 
керування 5 з’єднаний рухомим з’єднанням з штоком 
гідроциліндра 2:
2 2 2 2
2
рад 1 2 2 5
2 2
( ) ( )
;
( ) ( ).
М ТР
m t P S S
y
K K m g F F m g
l
y t t
⋅ υ = ⋅ - -′
- ⋅µ ⋅ - ⋅ - - - ⋅
= υ′
  (20)
Четверта фаза. Рух основного золотника 4 вліво. 
Рух почнеться тоді, коли α=30º, y=30º·l (рис. 1).
Маємо ньютонівське диференціальне рівняння 
руху золотника в якому присутня тільки одна сила, що 
зумовлена тиском масла на золотник Fпр.з. за рахунок 
різниці зусиль від тиску масла на пояски більшого та 
меншого діаметрів:
oc. пр,з.( ) ,m t F⋅ υ =′   (21)
де oc. пр,з.( ) ,m t F⋅ υ =′  – прискорення основного золотника 4.
Ураховуючи те, що в даному золотнику відбувається 








β⋅ = - υ ⋅ -    (22)
де υос. – швидкість основного золотника 4; Sк.ос. – площа 
більшого пояска основного золотника 4; sк.ос. – площа 
меншого пояска основного золотника 4.
Остаточний вигляд система диференціальних рів-
нянь прийме такий вигляд:
oc. к.oc. к.oc.
oc. к.oc. к.oc.
( ) ( ) ( );
d
( ) ( ).
d o
m t P t S s
P
Q t S s
t




П’ята фаза. Рух поршня гідроциліндра 1 вліво 
(для сталої роботи).
Система диференціальних рівнянь буде така ж, 
як і перша фаза, але при сталій роботі розчинонасоса 
права камера D буде заповнюватись будівельним роз-
чином за рахунок розрідження в правій камері В:
1 1 д.ст.
d
( ) ( ) ,
d М
m P t S S F F
t
υ
⋅ = ⋅ - - -′
 (24)
де Fд.ст. – сила опору діафрагми при сталому русі.
Напруження зсуву розчину τ, в камерах D буде 
різною:
д.ст. д.пр. д.л. ,= +F F F   (25)






( ) ( ) ;
d
d
( ) ( );
d
( ) ( ).
М
o
m P t S S F F
t
P




⋅ = ⋅ - - -′β⋅ = - υ ⋅ - ′
= υ′
 (26)
Шоста фаза. Рух поршня гідроциліндра 2 вниз.
Шток гідроциліндра 2 буде рухатись тоді, коли 
xл=xо, тобто гідроциліндр 1 знаходиться в крайньому 
лівому положенні xо.
Система диференціальних рівнянь схожа на другу 
фазу, але відрізняється силою опору масла на поршень 
гідроциліндра 2 з боку штокової порожнини, що йде на 
злив F2M та силою Fпр, яка зумовлена тиском масла на 
поршень з боку поршневої порожнини:
пр 2,= ⋅F P S   (27)
2 зл 2 2( ),МF P S S= ⋅ - ′   (28)
де S2 – площа поршня гідроциліндра 2; 2′S  – площа 
перетину штока гідроциліндра 2.
а) Рух поршня вниз, до спрацювання золотника 
керування 5. Поршень гідроциліндра 2 почне свій рух 
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(29)
б) За рахунок рухомого з’єднання 2 (рис. 2), яке опи-
сується в другій фазі, маємо:
2 2 2
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l
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- ⋅µ ⋅ ⋅ + ⋅ - - + ⋅
= υ′
 (30)
Дана фаза закінчується при α=–30º (рис. 2), а саме 
тоді, коли шток гідроциліндра 2 стане в крайнє нижнє 
положення.
Сьома фаза. Рух золотника керування 5 вниз.
Система диференціальних рівнянь буде повторю-
вати другу частина б шостої фази (див. третю фазу):
2 2 2
2
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          (31)
Восьма фаза. Рух основного золотника 4 вправо. 
Після того, як золотник керування 5, з’єднав напірну 
лінію з лівою камерою основного золотника 4, то за 
рахунок різниці зусиль від тиску масла на пояски біль-
шого та меншого діаметрів, маємо:
oc. к.oc. к.oc. к.oc.
o oc. к.oc. к.oc. к.oc.
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Зазначені вісім фаз повністю описують цикл роботи 
розчинонасоса та повторюються у згаданому порядку.
Застосування даної математичної моделі із нижчена-
веденими вихідними даними дає можливість визначити 
залежність рівня тиску масла в напірній лінії P від часу t, 
що в свою чергу дасть змогу знайти його продуктивність.
Q0 – подача масла від маслонасоса, 6,96∙10
-4 м3/год.;
m – маса рухомих деталей (поршнів, штоків, з’єдну-
вального хомута), 22 кг;
Pзл – тиск масла на злив, 0,2 МПа;
V – об’єм масла в порожнинах від маслонасоса до 
штокової порожнини гідроциліндра, 0,3·10-3 м3;
E – модуль об’ємної пружності масла, 1,5·109 Па;
S2 – площа поршня гідроциліндра, 38,5·10-4 м2;
2′S  – площа перетину штока гідроциліндра, 19,6·10-4 м2;
P(0) – початковий тиск розгону поршнів, 2·106 Па;
g – прискорення земного тяжіння, 9,81 м/с2;
β – коефіцієнта об’ємної деформації масла, 121 10-⋅ ;
y1 – хід золотника керування до початку відкриван-
ня щілини, 6 мм;
μ – динамічна в’язкість, 5 Па∙с;
ρ – густина масла, 900 кг/м3.
Через наявність інерційних властивостей електро-
мотора та деталей привода, деформації напірних гу-
мовотканинних рукавів магістралі, скінченного часу 
перемикання золотників перехідні процеси суттєво 
згладжуються і реальна діаграма зміни тиску в циклі 
роботи гідроприводного розчинонасоса виглядає на-
ступним чином (рис. 4).
 
Рис. 3. Графік зміни тиску масла протягом циклу роботи 
гідроциліндра приводу розчинонасоса
Дійсно, на ділянках поблизу обох мертвих точок 
спостерігається тимчасове підвищення тиску масла, 
що обумовлено початком руху золотника керування. 
Після гальмування та зупинення поршня тиск масла 
різко знижується. В цей час відбувається переключен-
ня основного золотника. Не можна не помітити, що 
ділянка зниженого тиску масла при переході поршня 
через верхню мертву точку значно ширше, ніж в ниж-
ній мертвій точці.
6. Обговорення результатів досліджень  
процесу роботи гідроприводного діафрагмового 
розчинонасоса
Розроблена математична модель роботи гідропри-
водного діафрагмового розчинонасоса дозволила роз-
ділити повний цикл розчинонасоса на окремі фази. 
Для кожної з фаз можна визначити тривалість, ха-
рактер зміни швидкості руху поршня та рівень тиску 
масла в напірній лінії.
Варто зазначити, що дана математична модель не 
враховує пружність середовища, яке перекачуєть-
ся, що може помітно змінити динаміку роботи гід-
роприводного діафрагмового розчинонасоса. Вміст 
повітря у маслі також може змінюватись у достат-
ньо широких межах. За даними [13], відносна кіль-
кість повітря в маслі може складати від 0,02 % піс-
ля тривалої перерви в роботі до 2...3 % під час робо-
ти. Також слід брати до уваги й те, що пружність мас-
ла знижується з ростом тиску. Це явище можна пояс-
нити таким чином: при більш високому тиску майже 
все вільне повітря розчиняється в маслі й перестає 
стискуватись за законом Бойля-Маріотта. При ат-
мосферному тиску повітря знаходиться у розчині у 
вигляді дрібних пухирців.
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Таким чином, розробка математичної моделі гідро-
приводного розчинонасоса дала багатий матеріал для 
подальшого вдосконалення конструкції гідравлічної 
системи гідроциліндра автоматичної дії зворотно-по-
ступального руху.
7. Висновки
1. Запропонована математична модель роботи гід-
роприводу діафрагмового розчинонасоса дає можли-
вість визначити залежність швидкості гідроциліндрів 
від часу t на різних ділянках. Також можливо визначи-
ти тиск P в камерах розчинонасоса. Це, в свою чергу, 
дає змогу знайти продуктивність машини.
2. Швидкій перехід поршня від процесу гальму-
вання й розгону в «мертвих» точках до робочої швид-
кості зумовлює рух поршня з постійною швидкістю 
більшу частину циклу. Це позитивно впливає на рів-
номірність подачі перекачуваного розчину та знижен-
ня пульсації тиску.
3. Порівняння теоретичних результатів роботи 
гідроприводного розчинонасоса із експерименталь-
ною кривою зміни тиску масла в напірній лінії доз-
воляє стверджувати, що дана математична модель 
дає змогу:
1) проаналізувати всмоктувальну спроможність;
2) визначити ступінь рівномірності тиску подачі;
3) за необхідності розробити спеціальні заходи для 
покращення продуктивності розчинонасоса.
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